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Die Aufgabe der Konstruktionsübung besteht darin, ein Rührgerät zu entwerfen und 
zu konzipieren. Das Ziel des Rührers ist es, verschiedene Flüssigkeiten zu mischen, 
sei es Farbe oder chemikalische Flüssigkeiten, ohne dass das Produkt zum 
Versagen kommt. Des Weiteren wurde die Information gegeben, dass im Jahr 5000 
Stückzahlen produziert werden, wodurch zu schließen ist, dass man für das Gehäuse 
eine Gussform nutzen kann. Die Motorleistung beträgt 2,5 kW und die Rührerwelle 
soll 2,5 m lang sein. Außerdem gibt es den Rührer in vier verschiedenen 
Ausführungen, von einem bis zu vier Rührblättern.  Aus Gründen der Reinigung oder 
des einfachen Rüstens, sollte die Ausgangswelle und die Rührerwelle mit einem 
Pressverband miteinander montiert sein. Im Gehäuse sind zwei Zahnräder im 
Einsatz, die die Motordrehzahl in einem Verhältnis von 5:1 auf die Ausgangswelle 
übertragen. Im nächsten Schritt geht es nun darum, die geforderten Daten in ein 
Produkt umzuwandeln. 
 
2 Erste Ideen und Entwürfe 
Zu aller erst musste Aufbau des Gehäuses geklärt werden, zum Beispiel an welcher 
Stelle die Gehäusetrennung stattfinden soll. Aus symmetrischen Gründen fiel die 
Entscheidung auf eine Trennung in der Mitte des Gehäuses. Mit weiteren 
Überlegungen zur Wellen- und Lagerungssystemen, wurde eine X- und O-
Anordnung gewählt. In der rechten Welle greift die Kraft demnach von einem Punkt 
außerhalb der Lagerung an, deshalb hier die O-Anordnung und an der Motorwelle 
greift die Kraft durch das Zahnrad in der Mitte der Lagerung an, deshalb zuerst die X-
Anordnung. Nach den ersten Berechnungen jedoch fiel auf, dass die X-Anordnung 
überdimensioniert war und sie wurde zu einer klassischen Festloslagerung geändert. 
 
Bild 1. Erstes Design des Gehäuses 
Hinzukommend waren die Überlegungen, wie man die Verbindung der zwei Wellen 
am Rührer realisieren kann. Die Entscheidung fiel auf eine Keilwellenverbindung, die 
durch eine Mutter gehalten wird. Die Keile nehmen hierbei das Drehmoment und die 
Radialkräfte und die Mutter sorgt für den Ausgleich der Axialkräfte. 








Bild 2. Entwurf der Keilwellenverbindung mit Mutter 
 
Um nun die ersten Berechnungen durchzuführen, muss zuerst geklärt werden, 
welche Kräfte am Rührblatt wirken. Für den 2,5 kW-Motor wurde die Annahme von 
einer Drehzahl von 1000 1/min getroffen, sodass am Rührer eine Drehzahl von 200 
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Das Drehmoment an der Ausgangswelle ist somit 119,35 Nm. 
Um sicherzustellen, dass dieses Moment ausreicht, um Farben zu mischen, kann 
man folgende Gleichung hinzuziehen: 
2**
2
* vAcF FlwW r=      = 518 N 
Mit Fr = 1,5 kg/m³; cw (Widerstandsbeiwert) = 2; A= 0,2m * √2 * 0,07m; v=4,12 m/s 
 
Bild 3. Fläche des Rührers: Länge 200mm (Vorgabe) und Würfel quadratisch mit den Maßen 70mm (Annahme) 
 















und daraus das Drehmoment welches kleiner als das maximale Drehmoment des 
Motors ist 
M = 0,2 m * 366,9 N = 73,38 Nm  ≤  119,35 Nm 
Nun ist sichergestellt, dass die Kräfte des Motors ausreichen. 
Die horizontalen und vertikalen Kräfte am Motor sind demnach 
 
Fx = Fy =  
 
Als letztes musste die Wahl des Materials getroffen werden. Durch die 
Produktionszahlen des Gehäuses fiel hierbei die Wahl auf ein Gehäuse aus 
Grauguss. Aus Gründen der guten Bearbeitbarkeit und der relativ günstigen 
Anschaffung fiel die Materialauswahl der restlichen Teile auf den Baustahl S235. 
 
3 Montage und Einbau 
Es war schon bei der Konstruktion sehr wichtig, auf kleine Details zu achten, um eine 
theoretische Montage möglich zu machen. So mussten z.B. an kritischen Stellen 
Rundungen angebracht werden, um die Dichtungen beim Montieren nicht zu 
beschädigen.                                                                                                                   
Müsste man nun den konstruierten Rührer zusammenbauen, würde man als erstes 
bei der Motorwelle Passfedern in die jeweiligen Passfedernuten einsetzen.       
Danach kann man das Zahnrad auf die Motorwelle aufsetzen. Anschließend wird mit 
einer Sicherungsringzange der Sicherungsring in die vorgesehene Nut eingesetzt.                                                    
Dadurch wird das Zahnrad nach oben gegen axiales Verschieben gesichert, nach 
unten ist das axiale Verschieben durch den Wellenabsatz behindert. Das gleiche 
Einbauverfahren wird nun bei der Ausgangswelle angewendet.                                
Nun wird auf der unteren Seite der Motorwelle das Rillenkugellager aufgesetzt und 
wieder durch Sicherungsringe fixiert.                                                                          
Auf der Seite der Ausgangswelle werden die Schrägkugellager in den Lagersitzen 
des Ober- und Unterteils eingepresst. Nun werden die beiden Wellen zwischen 
Gehäuseunterseite und Gehäuseoberseite platziert.  Oberteil und Unterteil des 
Gehäuses können nun mithilfe der Führungsschiene passgenau übereinandergesetzt 
werden. Die Befestigung der beiden Teile erfolgt über Schraubenverbindungen, die 
gleichmäßig um das Gehäuse angebracht werden.                                                                                                   
Die Ausgangswelle wird nun auf der oberen Seite mit einer Nutmutter verschraubt, 
um eine Verbindung zu realisieren. Zudem wurde oben eine Abdeckung 
angeschraubt. Am unteren Teil der Ausgangswelle wird eine Abdeckung mit einer 
Dichtung angebracht.                                                                                                  
Auf der Seite der Motorwelle wird bei der oberen Seite nun das zweite 
Rillenkugellager eingesetzt und durch eine Sicherungsringzange mit einem 
Sicherungsring fixiert. Darauf wird eine Abdeckung mitsamt Dichtring eingebaut. 
Unten auf der Seite der Motowelle muss auch eine Abdeckung angebracht werden, 
diese hat zudem noch die Aufgabe den Außenring des Rillenkugellagers zu fixieren. 
Zum Schluss wird die Halterung an das Gehäuse angeschraubt und die beiden 
Dichtungsschrauben für den Öleinlass und -auslass montiert.                                                     
 
4 Lagergrößenberechnung 
Nachdem man nun die Kräfte kennt, die an den jeweiligen Wellen wirken, kann man 




Durch die Drehung um den Punkt A, kann man die 
Radialkraft in Lager B berechnen: 
0 = 597 N * 2965 mm + FBX * 300 mm + 796 N* 150mm 
FBX = 5502,35 N 
Bilanziert man nun um die X-Achse ergibt sich auch den 
Wert für die Radialkraft in Lager A 
0 = -597 N + 796 N + 5502,35 N – F
AX
                          
F
AX
 = 5701,35 N 
 
Die Tangentialkraft des Zahnrades Ft lässt sich aus dem Drehmoment und des 
Durchmessers des Zahnrades berechnen, wodurch man gleichzeitig auf die 






= 796	𝑁         
Fr = Ft * tan(20) = 796 N *0,3639 = 289,7 N 
Da auf die Welle in mehreren Ebenen unterschiedliche Kräfte wirken, muss die Welle 
3D- dargestellt und berechnet werden. 
  
 
Damit ergeben sich die kombinierten Lagerkräfte:	
NNNFFF AZAXA 97,5706)15,253()35,5701( 2222 =+=+=  
NNNFFF BZBXB 1,5529)85,542()35,5502( 2222 =+=+=  
 
Bei der Länge zwischen den Lagern 300 mm handelt es sich um eine Annahme. 
Um FAy zu bestimmen muss das Eigengewicht der Welle, des Würfels, des 
Zahnrades und des Rürhblatts bestimmt werden: 
Ausgangswelle der Länge 500 mm: 
                            A = π*r2 = 1963,5 mm2   à  V = 981747,7 mm3            m = 7,71 kg 
Ausgangswelle Z-Ebene 
Durch die Drehung um den Punkt A, kann man die 
Kraft in Lager B berechnen: 
597 N * 200 mm + 289,7  * 150 mm – FBZ * 300 mm   
FBZ = 542, 85 N 
Bilanziert man nun um die Z-Achse ergibt sich auch 
den Wert für die Kraft in Lager A 
0 = Fr – FBZ – FAZ 
FAZ = 289,7 N – 542,85 N = -253,15 N 
 
Rührerwelle der Länge 2430 mm: 
                            A = π*r2 = 1416,1 mm2   à  V = 3441133,46 mm3       m = 27,01 kg 
Zahnrad:             A = π*r2 = 70685,83 mm2   à V = 3180862,35 mm3     m = 25 kg 
Würfel:                V = 70mm * 70 mm * 70 mm = 343000 mm3                 m = 2,69 kg 
Rührblatt:            V = 200 mm * 10 mm * 60 mm = 120000 mm3              m = 0,94 kg 












Aus symmetriegründen erhält man für die Lager C 
und D: 
FCX = FDX = 0,5 * 796 N = 398 N 
FCZ = FDZ = 0,5 * 289,7 N = 144,85 N 
 
FDy lässt sich wieder aus dem Eigengewicht der 
Welle und des Zahnrades bestimmen: 
FDY = (π * (10 mm)2 * 300 mm + π * (30 mm)2 * 45 
mm) * ρ * 9,81 N/kg = 17,07 N 
5 Wellenberechnung 
Rührerwelle 
Das Torsionsmoment und das Biegemoment der Rührerwelle werden berechnet. Das 
maximale Biegemoment tritt an der Verbindungsstelle zur Ausgangswelle auf. 
 
Daraus lässt sich das Vergleichsmoment berechnen. 
Da die Biegebelastung konstant umläuft und auch die Torsionsbeanspruchung 






ergibt dich für den erforderlichen Durchmesser 
 
 








π *σ b, zul
3 = 47, 41mm





Mt = 597 N * 200 mm = 119400 Nmm 




Auch hier werden zuerst das Torsionsmoment und das kritische Biegemoment an der 
Stelle des unteren Lagers berechnet. 
 
 
Daraus lässt sich das Vergleichsmoment berechnen. 
Da die Biegebelastung konstant umläuft und auch die Torsionsbeanspruchung 





ergibt sich für den erforderlichen Durchmesser 
 
 
Um ein genormtes Lager einzusetzen wird ein Durchmesser von 50 mm gewählt. 
MV = M 2b+ 3
4
(Mt )2 =1594361,68Nmm






π *σ b, zul
3 = 48,65mm
Mt = 597 N * 200 mm = 119400 Nmm 
Mb = 597 N * (2500 mm – 35 mm + 200 mm) = 
1591005 Nmm 
	
Außerdem wird eine Hohlwelle verwendet, um Gewicht einzusparen. Der 





Zuerst wird das Torsionsmoment und das kritische Biegemoment auf Höhe des 
Zahnrades berechnet. 
 
Um das Vergleichsmoment zu bestimmen, muss ein Anstregungsverhältnis  α0 von 






ergibt sich für den erforderlichen Durchmesser 
 
 
Um ein genormtes Lager einzusetzen wird ein Durchmesser von 20 mm gewählt. 
d = D4 − Mv*D*32
π *σ zul
4 à	d	=	26,47	mm	 
MV = M 2b+ 3
4
(0, 7*Mt )2 = 59921,53Nmm






π *σ b, zul
3 =16,3mm
Mt = 796 N * 30 mm = 23880 Nmm 
Mb = 423,5 N * 137,3 mm = 58146,55 Nmm 
	
5.1 Dichtringe 
Um eine dichte Verbindungsstelle zwischen Welle und Gehäuse zu gewährleisten, 






















Bild 4. Wahl der Dichtringe 
 
 
6 Lagerauswahl     
6.1 Lebensdauer 
6.1.1 Ausgangswelle 
Nachdem die Durchmesser der Wellen bekannt sind, kann nun ein passendes Lager 
in O-Anordnung ausgewählt werden: 
      
                                                                                         
         
 
Bild 5. Wahl des Kegelrollenlagers 
Aus dem Bild werden Daten zur Lebensdauerberechnung entnommen. Hierzu 
benötigt man die dynamische Tragzahl C = 79000 N, den Faktor e = 0,42 und die 
Werte X und Y, die auch den Tabellen entnommen werden können. 
Doch zuerst einmal muss ermittelt werden, welches der beiden angestellten Lager 
die Rolle des Festlagers übernimmt. Wenn Lager A die Rolle des Festlagers 
übernimmt, müssen folgende Eigenschaften zutreffen: 
   
          
Da es sich außerdem um ein angestelltes Lager handelt, wirkt nicht nur die Axialkraft 
FAy, sondern das Lager wird auch noch zusätzlich durch eine Kraft belastet, wodurch 







Der erste Schritt der Lebensdauerberechnung ist die Axialkraft Fa ins Verhältnis mit 
der Radialkraft Fax = Fr zu setzen. Ist dieser Wert größer als so nimmt man für X = 
0,4 und für Y = 1,43. Ist dies nicht der Fall wird X zu Null und Y auf eins gesetzt. 
 
Dadurch ergibt sich für den Wert P folgende Werte: 
P = 0,4 * F
r
 + Y * F
a
 
P = 0,4 * 5706,9 N + 1,43 * 2554,71 N 
P = 5936 N 
 



























Da beide Lager jeweils die selbe Bauweise 









Bx                                
, und da
 


















Auch für das Kegelrollenlager, dass als Loslager arbeitet muss das Verhältnis 
zwischen Fa und Fr = FBx gebildet werden. Da jedoch keine Axialkraft wirkt ist das 
Verhältnis null und e ist somit größer. Daraus folgt, dass X = 1 und Y = 0 ist. Für P 
ergeben sich demnach folgende Werte: 
P = 1 * 5529,1 N 
Und für die Lebensdauer: 
  
                                = 589830,98 h 
 
6.1.2 Motorwelle 
Auch hier kann man durch Erkenntnis über den Durchmesser auf das passende 
Rillenkugellager schließen 
 
Bild 6. Wahl des Rillenkugellagers 
Analog zur Ausgangswelle kann auch hieraus die dynamische Tragzahl C = 10000N 
und die statische Tragzahl Co = 5000N herausgelesen werden.  
 
Der nächste Schritt der Lebensdauerberechnung ist die Axialkraft Fa ins Verhältnis 
mit der Radialkraft FDx = Fr zu setzen:  
 
Da dieser Wert kleiner als e ist nimmt man für X = 1 und Y = 0, wodurch P folgenden 
Wert annimmt. 
P = 1 * 423,5 N 















L h  = 1097131,06 h 
Analog gilt auch für das Loslager die Werte X = 1 und Y = 0, da dieser Wert für jedes 
Loslager festgelegt ist: 


























Bei einem klassischen Fest-Loslager lässt sich der 
Faktor e des Festlagers aus dem Verhältnis 
zwischen der Axialkraft Fa = FDy und der statischen 
Tragzahl ermitteln: 
	
Der Wert e ist hierbei aus dem Tabellenbuch zu 
ermitteln. 
6.2 Wahl der Passungen 
Um die richtige Wahl der Passungen zu treffen, muss entschieden werden, ob eine 
Spiel-, Übergangs- oder eine feste Passung notwendig ist. An beiden Wellen rotiert 
jeweils der Innenring mit der Welle und der Außenring steht still. An der Motorwelle 
herrscht durch die Kraft des Zahnrades bei den Lagern eine Punktlast am Außenring 
und eine Umfangslast am Innenring. Dies kommt daher, dass die Welle sich dreht die 
Last am Zahnrad jedoch stationär ist. Deshalb benötigt man hier eine 
Übergangspassung am Innenring und eine Spielpassung am Außenring. Die Wahl 
für die Motorwelle fiel damit auf eine H7/j6 Passung. Anders ist es an der 
Ausgangswelle. Hier ist der Hauptangriffspunkt der Kraft am Rührblatt, dass sich mit 
derselben Geschwindigkeit wie die Welle dreht. Es gibt demnach Umfangslast an 
Außenring und Punktlast am Innenring. Deshalb benötigt man eine 
Übergangspassung am Außenring und eine Spielpassung am Innenring. Die 
Entscheidung fiel auf eine h6/M7 Passung. 
 







Das Eigengewicht des gesamten Rührwerks sowie die daraus resultierende 













Drehpunkt: (1/4) * h = (1/4) * 300 mm = 87,5 mm 
Eigengewicht: Rührerwelle + Ausgangswelle 
                            + Zahnrad + Rührblatt          = 63,35 kg 
                            Motorwelle + Zahnrad          = 1,74 kg 
                            Gehäuse:  
                           (34 cm * 34 cm * 45 cm, 
                           t = 1,0 cm)                                 = 57,51 kg 
                           Öl: (ρ
Öl
 = 0,7 g/cm
3
)               = 28,03 kg 
                          insgesamt:                                  = 150,63 kg 
                                                                 (+ motor: 170 kg)       
        :  170 kg * 9,81 N/kg * 225 mm = 375232,5 Nmm 
           = F
B
 * (350 – 87,5 – 75) mm  à F
B









FS, max =α *(FB+FKl) =12731, 7N (α =1,6)
Folgende Voraussetzung muss bei der Schraubenauswahl erfüllt sein. 
 
 
F0,2 errechnet sich somit folgendermaßen 
 
 
Es wird eine M6 Schraube der Festigkeitsklasse 12.9 gewählt. 
(d2 = 5,35 mm; d3 = 4,77mm) 
 
 
Es wird für das Gehäuse das Gusseisen GG25 gewählt mit einer zulässigen 
Flächenpressung von pzul = 800N/mm2. 













FS, max ≤ F 0, 2 F 0, 2 ≈ AS *Rp0, 2
F 0, 2 = (d 2
2 + d32 )*π
2*4
*Rp0, 2
F 0, 2 = ((5,35mm)
2 + (4, 77mm)2 )*π
2*4
*12*9*10 = 21789,08N








ES *π *d 2
=
4*0,5*6mm








210000N /mm2 *π *(4, 77mm)2
= 7,9942*10−6 mm
N
δS = δKo+δG = 8, 4995*10−6 mm
N
Flansch 








Setzkraft und erforderliche Vorspannkraft 
Damit kann nun die Setzkraft ausgerechnet werden. Dabei wird von einem gesamten 




Somit kann die bei der Montage erforderliche Vorspannkraft ermittelt werden. 
 
 
Mit einem Kraftverhältnis von 
 
 






(dW 2 − dh2 )+ π
8
*dW * IK *(( IK * dW
(dW + IK)2









210000N /mm2 *217, 78mm2
= 6,5597*10−7mm / N
Fv,erf =α * FK +FZ +FB(1−Φ)[ ]
Φ= 0,5*Φk = 0,5* δF
δS +δF
= 0,03582










Die Beanspruchung der Schraube beim Anziehen ist somit in Ordnung. 
Wie man an folgender Berechnung sieht übersteigt die, durch die Betriebskraft 















Die zulässige Flächenpressung wird somit nicht überschritten. 
 
Anzugsmoment der Schraube 
 
 
Fv, erf ≤ Fsp 13927, 7N ≤15205N













13927, 7N + 71,68N








MS,G = Fax * ( Ph
2*π
+ 0,58*d 2 *µG)






Daraus ergibt sich ein gesamtes Drehmoment beim Anziehen der Schraube von 
MS = MS,G + MS,K = 10390,5 Nmm + 10981,99 Nmm = 21372,49 Nmm 
 
Beanspruchung der Schraube beim Anziehen 
















Somit ist die erforderliche Vorspannkraft zulässig und die Schraubenauslegung 
erfolgreich. 
Ms, K = Fax * dw+ dK , i
4
*µG
Ms, K =13927, 7N *10mm+ 6,6mm
4
*0,19 =10981,99Nmm








Wp = π *dmin
3
12
= 28, 41mm3 τ t, max = MS,G
Wp
τ t, max =
10390,5Nmm
28, 41mm3
= 365, 7 N
mm2
σ V , max = σ Z,max
2 +3*τ t,max
2
σ V , max = (690,3N /mm2 )2 +3*(365, 7N /mm2 )2 = 936,9 N
mm2























Bevor mit der Schraubenberechnung der Keilwelle angefangen wird, muss erst 
einmal geprüft werden, welchen Durchmesser die Keile haben müssen, um das 




























2 == p  
Die nächstgrößere Keilwellenverbindung nach DIN ISO 14 ist eine Verbindung mit N 
= 6 Keile, Innendurchmesser d = 23 mm und Außendurchmesser D = 26 mm (vgl. 
Bild 3) 
Als nächstes muss die Flankenpressung geprüft werden, dies geschieht mit der 
standart-Formel zur Flächenpressungsberechnung: 
A












=   







=   (Traghöhe) 






















 ≈ 5 
Schraubverbindung Keilwelle 
Die Betriebskraft der Schraubenverbindung entsteht durch das Eigengewicht der 
Rührerwelle und beträgt 271,03 N. Im Betrieb wird die Welle nach oben gedrückt und 
die Verbindung somit entlastet. 





Mit einem Anziehfaktor von 1,6 ergibt sich eine maximale Schraubenkraft von 
 
 
Folgende Voraussetzung muss bei der Schraubenauswahl erfüllt sein. 
 
 
F0,2 errechnet sich somit folgendermaßen 
 
 
Es wird eine M76 Schraube der Festigkeitsklasse 4.6 gewählt. 
Die Schraubenauswahl erscheint auf den ersten Blick überdimensioniert, aber für 
eine zulässige Flächenpressung wird die damit verbundene Auflagefläche gebraucht. 









FS, max ≤ F 0, 2 F 0, 2 ≈ AS *Rp0, 2
F 0, 2 = (d 2
2 + d32 )*π
2*4
*Rp0, 2
FS, max =α *(FB+FKl) = 7253,65N (α =1,6)
F 0, 2 = ((72,10mm)





Die maximal zulässige Flächenpressung von Stahl (S235) hängt von der 
Materialpaarung und der Oberfläche ab und wurde auf pzul = 85N/mm2 gelegt. 









Bild 9. Veranschaulichung der Flächenpressung 
Die überschlägig errechnete Flächenpressung übersteigt damit pzul, aber tatsächlich 
werden wesentlich kleinere Kräfte als 0,7*F0,2 auf die Fläche einwirken, wie bei der 
Berechnung der tatsächlichen Flächenpressung ersichtlich wird. 
 
Nachgiebigkeiten 







p = 0, 7*F 0, 2
Ap







ES *π *d 2
=
4*40mm








210000N /mm2 *π *(68, 64mm)2





Bei der Berechnung der Flanschnachgiebigkeit handelt es sich bei der gewählten 
Schraubenverbindung um einen Sonderfall, sodass die gegebenen Formeln 
angepasst werden müssen. Deshalb kann nicht mit dW - dh gerechnet werden 
sondern mit d3 – Durchmesser der Welle (50 mm), da dies der Auflagefläche 
entspricht. 
 







Setzkraft und erforderliche Vorspannkraft 
Damit kann nun die Setzkraft ausgerechnet werden. Dabei wird von einem gesamten 
Setzweg von fz = 0,0075mm ausgegangen. 
 
 
Somit kann die bei der Montage erforderliche Vorspannkraft ermittelt werden. 
 
 





Fv,erf =α * FK +FZ +FB(1−Φ)[ ]





2 − d 2 ) = π
4























FSP kann in Tabellen nur bis M68 abgelesen werden und würde bei M76 noch größer 
ausfallen. 
Die Beanspruchung der Schraube beim Anziehen ist somit in Ordnung. 
Wie man an folgender Berechnung sieht übersteigt die, durch die Betriebskraft 















Anzugsmoment der Schraube 
Fv,erf =1,6* 4262,5N + 77776,63N + 271,03N(1− 0,142)[ ] =131634,68N
Fv, erf ≤ Fsp 131634,68N ≤ 545427N (M68)
FB*Φ≤ 0,1*F 0, 2































Daraus ergibt sich ein gesamtes Drehmoment beim Anziehen der Schraube von 
MS = MS,G + MS,K = 896359,73 Nmm + 546599,85 Nmm = 1442959,58 Nmm 
 
Beanspruchung der Schraube beim Anziehen 
















MS,G = Fax * ( Ph
2*π
+ 0,58*d 2 *µG)
MS,G =131634,68N *( 6
2*π
+ 0,58*72,10mm*0,14) = 896359, 73Nmms, K Fax * dw+ dK , i
4
*µG
Ms, K =131634,68N * 68,64mm+ 50mm
4
*0,14 = 546599,85Nmm








Wp = π *dmin
3
12
= 84664,33mm3 τ t, max = MS,G
Wp





σ V , max = σ Z,max
2 +3*τ t,max
2
σ V , max = (33,83N /mm2 )2 +3*(10, 59N /mm2 )2 = 38, 48 N
mm2






















Somit ist die erforderliche Vorspannkraft zulässig und die Schraubenauslegung 
erfolgreich. 
8 Passfederverbindung 
Kalkulation Passfeder der Ausgangswelle 
Die Kalkulation der Passfeder wurde mit den bekannten Methoden der Vorlesung 
ME1 durchgeführt. Hierfür gibt es 3 Formeln, mit denen man bei der Welle-Nabe-
Verbindung die Flächenpressung der Nabe (pN ), Flächenpressung der Welle (pw  ) 
und Flächenpressung der Passfeder (pp) überprüfen kann.                                                     
Alle die ermittelten Flächenpressungen müssen selbstverständlich größer als die 
maximal zulässigen Größen, die aus dem Tabellenbuch zu entnehmen sind, sein. 
Die 3 nötigen Formeln: 









Kalkulation Passfeder der Motorwelle 
Die Motorwelle wird mit einer Kraft von 796N belastet, daraus ergibt sich ein Moment 
von 796N*0,03m = 23,88Nm, also 23880Nmm. Diese zu belastende Passfeder hat 
die Norm DIN 6885-A-6*6*40.                                                                                     
Für die Formeln werden bestimmte Parameter benötigt.                                                
Der Faktor φ = 1 ergibt sich, da es sich um eine einzelne Passfeder handelt. Zudem 
gibt es die Werte t1=3,5 t2 = 2,8 h=6mm und ltr =40 mm, die sich aus der Geometrie 
der Passfeder ergeben.                                                                                        
Wichtig für die Formel ist zudem, dass der Wellendurchmesser bei der Motorwelle 
20mm beträgt. 
pn = 2*Mt
n*ϕ *d *(h− t1)* ltr
≤ pn, zul
pw = 2*Mt
n*ϕ *d * t1* ltr
≤ pw, zul
pp = 2*Mt
n*ϕ *d *(h− t1)* ltr
≤ pp, zul
 
Daraus ergeben sich die Werte: 
pn = 23,88 N/mm2 (i.O.)                                                                                               
pw = 17,06 N/mm2 (i.O.)                                                                                                
pp = 23,88 N/mm2 (i.O.) 
die jeweils zulässig sind. 
 
Kalkulation Passfeder Ausgangswelle 
Die Kalkulation der Ausgangswelle läuft selbstverständlich nach dem gleichen Prinzip 
wie bei der Motorwelle ab. Hier wird die Passfeder mit einer Kraft von 597N belastet, 
mit einem Hebelarm ergibt sich somit ein Moment von 119400Nmm. Der Parameter 
φ ergibt sich wieder zu 1, da eine Passfeder die Belastung aufnimmt. Die restlichen 
Werte die ebenfalls für die Berechnung benötigt werden sind h = 9 mm t1 = 5,5              
h – t1 = 3,5 mm und ltr = 40 mm.                                                                              
Durch Einsetzen in die bekannten ME1 Formeln ergeben sich die jeweiligen 
Flächenpressungen, die auch hier deutlich den Anforderungen genügen.            
pn = 34,11 N/mm2  (i.O.)                                                                                                   
pw = 21,71 N/mm2 (i.O.)                                                                                                    














Für die Verbindungen werden drei Schweißnähte benötigt: 
 
1. Verbindung zwischen der Vollwelle und der Hohlwelle: 
 






t = 11,8 mm  
c = 3 mm 
b = 2 mm 
a = 60º 
 
 
Für die Rechnungen wird folgendes benötigen: 
 
D = 50 mm 
d = 26,4 mm 
Aw = 1416,1 mm2 
 
Die Kräfte sind in diesem Fall Zug (Gewicht) und Torsion. 





G = 268,81 N 
 


























2. Die zweite Schweißnaht ist zwischen der Hohlwelle und dem Würfel. 
 
 
    Wir nehmen: 
 
     













   
3. Schweißnaht des Rührblatts 
 
 
In diesem Fall es gibt Biegung und        Schub als 
Kräfte am Rührblatt. 
 
M = F·d = 597·200 = 119400 Nmm 
 S = 597 N 
 
 
L = 89 mm 
a = 7 mm 

























(1)  Maschinenelemente 1 – Prof. Dr. Hirsch 
(2)  Maschinenelemente 2 – Prof. Dr. Wollfarth 




































































































































































































































































































































Abmaße Trolley: 400 mm * 400 mm * 600 mm, Wandstärke 5 mm 
Material Trolley: Polypropylen: 946 kg / m3 
Gewicht Trolley: 5,92 kg à 6 kg 
Max. Füllgewicht: 50 kg 
 
Eigengewicht auf Achsen: 
50 kg + 6 kg + 2,6 kg = 58,6 kg à 600 N 














Flächenlast	q	=	600	N	/	Länge	 	 	 	 	 	 	 	 	 (1)	















Mb	=	290	mm	*	150	N	–	290	mm	*	0,44	N	/	mm	*	(290	mm	/	2)	=	24998	Nmm	 	 	 (1)	
Wb	=	a3	/	6	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	




/ 		=		12,42	mm		à	genormtes	Profil	von	20mm	 	 	 	 	 (4)	
	
5.1.3	Gewicht	des	Fahrgestells	
Fläche	=	20	·	20	=	400	mm2	 	 	 	 	 	 	 	 	 (1)	
Lange	=	4	·	100	+	2	·	400	+	2	·	600	+	2	·	50	=	2500	mm		 	 	 	 	 	 (2)	
Gewicht	=	Fläche	·	Lange	·	r	(7850	kg/m3)	 	 	 	 	 	 	 (3)	
G	=	0,004	·	2,5	·	7850	=	7,85	kg	 	 	 	 	 	 	 	 	 (4)	
Gesamtgewicht	=	58,6	kg	(Motor,	Füllgewicht,	Trolley)	+	7,85	kg	(Fahrgestell)	+	4	kg	(Annahme	





















= 29,5	𝑁	 	 	 (2)	
𝐹A,BCD = 𝛼 · 𝐹9$: = 4 · 29H5 = 118	𝑁	 	 (3)	
Alpha	=	4,0	(manuelles	Anziehen	von	Hand)	


















R	=	μR	*	N	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (1)	
N=	m	*	g	*	cos(15°)	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	
M	*	a	=	F	–	R	–	m	*	g	*	sin(15°)	 	 	 	 	 	 	 	 	 (3)	
F	=	(η	*	Pmax)	/	v	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (4)	





M	=	P	/	ω	=	800	W	/	(v	/	r)	 	 	 	 	 	 	 	 	 (6)	




































































𝑀P = 150	𝑁 ∗ 210	𝑚𝑚 − 150	𝑁 ∗ 100	𝑚𝑚 = 16500	𝑁𝑚𝑚	 	 	 	 	 (1)	
𝑀U = 0		 	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	






















𝑀P = 416,15	𝑁 ∗ 210	𝑚𝑚 − 153,15	𝑁 ∗ 100	𝑚𝑚 = 72	076,5	𝑁𝑚𝑚		 	 	 	 (1)	
𝑀U = 14	400	𝑁𝑚𝑚	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	
𝑀V = 𝑀P? +
Z
3
∗ (𝛼 ∗ 	𝑀U)² = 	 (72076,5	𝑁𝑚𝑚)? +
Z
3







































	 	 	 	 	 	 	 (1)	
𝑃 = 𝑋 ∗ 𝐹X + 𝑌 ∗ 	𝐹C	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	
Da	jedoch	keine	Axialkräfte	vorherrschen	folgt:	










































= 0,81 > 𝑒	 	 	 	 	 	 	 	 	 (3)	
è X	=	2,3	und	Y	=	0,56	
𝑃 = 𝑋 ∗ 𝐹X + 𝑌 ∗ 	𝐹C	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (4)	






























	 	 	 	 	 	 	 (1)	
𝑃 = 𝑋 ∗ 𝐹X + 𝑌 ∗ 	𝐹C	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	
Da	jedoch	keine	Axialkräfte	vorherrschen	folgt:	
































	 	 	 	 	 	 	 (1)	
𝑃 = 𝑋 ∗ 𝐹X + 𝑌 ∗ 	𝐹C	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2)	
Da	jedoch	keine	Axialkräfte	vorherrschen	folgt:	






























𝐹 · (𝑡A + 2 · 𝑡)
8
=





4 · 𝐹 · (𝑡A + 2 · 𝑡)
𝑑Z · 𝜋




𝒅𝒎𝒊𝒏 = 𝟐, 𝟖𝟑	𝒎𝒎 → 𝟑𝒎𝒎	









= 2,05	𝑁/𝑚𝑚 ≤ 𝑝,"#$ = 275	𝑁/𝑚𝑚  






















































A	=	b22-b12	=	160mm2	 	 	 	 	 	 	 	 	 	 (4)	
	
Biegung	
σb	=	Mb/Wb	=	1500Nmm/802,667mm3	=	18,687	N/mm2		 	 	 	 	 (5)	
	
Schub	
ͳ	=	F/A	=	(300N/2)/160mm2	=	0,9375mm2		 	 	 	 	 	 	 (6)	
	
Vergleichsspannung	
























≤ 𝑝b,"#$ 	 	 	 	 	 	 	 	 (1)	
Mt	=	14,4	Nm	/	2	=	7,2	Nm			n	=	1			φ	=	1			h	=	6	mm			t1	=	3,5	mm				ltr	=	14	mm	 	 (2)	
























≤ 𝑝b,"#$ 	 	 	 	 	 	 	 	 (1)	
Mt	=	14,4	Nm							n	=	1			φ	=	1			h	=	6	mm			t1	=	3,5	mm				ltr	=	14	mm	 	 	 (2)	


















































∗ 3,1 ∗ 1,56 ∗ 1 ∗ 1 =	131,06	N/mm2																																																		 	 (5)	
	



































ZE	= 0,175 ∗ 𝐸 = 191,7
b
BB



















































































Bolzen ISO 2340 – A – 3 x 50 – 
S235 		 6	
360°	Kamera	 		 1	
Kegelrad	 D	=	60	 1	
Differentialgetriebe	 i	=	1	 1	
Kette	 L	=	1400	 2	
Scharnier	 		 6	
LED	Licht	 		 2	
Mikroprozessor	 		 1	
Stromverteiler	 		 1	
Lichtsensor	 		 1	
12V	Akku	 		 1	
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7	Modelle	und	Zeichnungen	
7.1	CAD-Modelle	
Im	Folgenden	sind	die	CAD-Modelle	des	Trolley-Motors	aufgeführt.	Wie	man	sieht,	wurden	die	
Standartausführung	mit	den	oben	genannten	Bedingungen	realisiert.	Im	ersten	Bild	sieht	man	den	
Wagen,	mit	den	verschiedenen	Fächern	zum	Verstauen.	
	
Auf	dem	zweiten	Bild	ist	die	Gesamtheit	des	Roboters	mit	Federsystem	und	Rädern	dargestellt.	
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Im	letzten	Bild	ist	das	Radsystem	genauer	gezeigt.	Es	besteht	aus	zwei	großen	Rädern	auf	jeder	Seite	
und	drei	kleinen	Wägen	mit	jeweils	vier	weiteren	Rädern.	
	
7.2	Fertigungszeichnung	
Die	Fertigungszeichnung	wurde	für	das	Fahrgestell	gefertigt.	Hierauf	sind	alle	Maße	und	Toleranzen	
zu	sehen,	die	man	für	die	Fertigung	braucht.	
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7.3	Gesamtübersichtszeichnung	
In	der	Gesamtübersichtszeichnung	ist	das	abgeleitet	CAD-Modell	des	Trolley-Roboters	zu	sehen.	Zur	
Übersicht	sind	die	einzelnen	Teile	in	der	Legende	beschriftet.	
	
	
Nummer	 Bezeichnung	 Menge	
1	 Große	Rollen	 4	
2	 Kasten	 1	
3	 3D-Kamera	 1	
4	 Achse	 2	
5	 Feder	 6	
6	 Rollen	 24	
7	 Gummikette	 2	
8	 Fahrgestell	 1	
9	 Kegelrad	 2	
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Auf	der	zweiten	Zeichnung	wurde	nochmal	genauer	auf	die	Verbindung	zwischen	Motor	und	Achse	
eingegangen,	das	Kegelrad.	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
7.4	FEM-Analyse	des	Fahrgestells	
Durch	eine	FEM-Analyse	haben	wir	bei	dem	Fahrgestell	die	entstehenden	Spannungen	ermittelt.	
Hierbei	muss	man	dem	Bauteil	zuerst	ein	Material	zuweisen,	dieses	war	bei	uns	gewöhnlicher	
Baustahl	S235JR	mit	einer	Steckgrenze	(Re	von	235N/mm2).	Danach	wurde	eine	feste	Lagerung	
definiert,	welche	bei	uns	in	den	Punkten	(1)	und	(2)	generiert	wurde.	Folgend	wurde	ein	FEM-Netz	
mit	dem	Befehl	Auto-GEM	erstellt.																																																																																																																	
Nach	diesem	Vorgehen	ist	das	Bauteil	bereit	für	eine	Analyse.	Die	entstehenden	Spannungen	werden	
nun	in	MPa	angezeigt,	also	in	N/mm2.	Hierbei	kann	man	sehen	das	die	maximale	Spannung	ca.	39	
MPa	beträgt	was	für	unser	Bauteil	kein	Problem	darstellt.																																																																											
Da	FEM-Simulationsprogramme	Schwierigkeiten	entstehende	Spannungen	an	scharfen	Kanten	zu	
berechnen,	werden	in	den	beiden	kritischen	Bereichen	kleine	Rundungen	eingefügt,	um	so	ein	
realistischeres	Ergebnis	zu	erhalten.	Eine	weitere	Möglichkeit	ist	es	die	Spannung	an	der	scharfen	
Kante	zu	ignorieren	und	die	Werte	etwas	abseits	der	Stelle	zu	verwenden.	
9
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Entstehende	Spannungen	des	Fahrgestells	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
Spannungsdarstellung	im	Detail	
1	
2	
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8	Fazit	
Die	von	uns	entwickelte	Gesamtlösung	gelingt	es	nun	die	Anforderungen	der	Anforderungsliste	zu	
erfüllen.	Die	Lösung	zeichnet	sich	dadurch	aus,	dass	das	Antriebsmoment	vom	Motor	erzeugt	wird	
und	über	eine	Kegelradverbindung	auf	die	Hinterachse	geleitet	wird.	Es	sind	2	Achsen	vorhanden,	
von	denen	allerdings	nur	die	Hinterachse	angetrieben	wird.	Die	Räder	sind	mit	einer	Kette	
verbunden,	über	die	auch	das	Federsystem	mit	dem	Fahrgestell	verbunden	ist,	sodass	10	cm	hohe	
Stufen	erklommen	werden	können.	Damit	wird	der	Inhalt	der	Box	abgefedert	und	bleibt	an	der	dafür	
vorgesehenen	Position.	Mithilfe	elektrischer	Bremsen	kann	durch	einseitiges	Bremsen	eine	
Kurvenfahrt	gewährleistet	werden.	Durch	ein	in	die	Hinterachse	eingebautes	Differentialgetriebe	
kann	dabei	eine	unterschiedliche	Drehzahl	der	beiden	Räder	ermöglicht	werden.	Für	die	Beleuchtung	
sorgt	eine	von	Lichtsensoren	gesteuerte	LED-Lampe.	Die	Umgebung	wird	mit	einer	360°	Kamera	
erfasst,	sodass	Hindernissen	ausgewichen	werden	kann,	um	der	mithilfe	von	Bluetooth-Signalen	
georteten	Begleitperson	zu	folgen.	Nach	der	Fahrt	mit	dem	Trolley-Roboter	kann	die	12V-Batterie	an	
der	Steckdose	wieder	aufgeladen	werden.	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	 	
	
	
	
	
	
	
	
